




The Effect of Combustion Type on Exhaust Emissions and Thermal Efficiency
at Partial Load Operating Condition in the Heavy Duty Diesel Engines
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Abstract
In a heavy duty diesel engine, reduction of exhaust emissions and improvement in thermal efficiency have been
strongly required from the viewpoint of prevention of air pollution and global warming. Premixed charge compression
ignition (PCCI) can reduce NOx and smoke simultaneously at partial load operating condition. This type of combustion in
a diesel engine has been studied for a long time. Conversely, the low temperature diesel combustion combined with high
rate EGR and higher fuel injection pressure has also achieved low NOx and smoke levels in the past decade. In this study,
experiments were conducted to compare exhaust emissions and thermal efficiency between PCCI and the low
temperature diesel combustion at brake mean effective pressure = 0.4 MPa (Engine speed: Ne = 1200 rpm) in the single
cylinder diesel engine. The results show that the exhaust emissions and brake thermal efficiency of PCCI are better than
the low temperature diesel combustion. Particularly, PCCI has the advantage of NOx emission compared to low
temperature diesel combustion.












上述したように PCCI は軽負荷運転領域において NOx と PM を同時に低減できる特徴を有しているが，近年，従来
型の拡散燃焼においても，多量 EGR と燃料高圧射の組み合わせることで，燃料を微粒化し且つ燃焼噴霧内における局
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Fig. 1 Appearance of single cylinder engine Fig. 2 Cross section of combustion chamber Fig. 3 Layout of split port
Item Specifications
Engine Type DI single cyl. 4 valve
Displacement     L 2.004
Bore × Stroke    mm 135×140
Max Engine Speed    rpm 2000
Injector Common Rail System(Max Pinj=200MPa)
Nozzle Minisac 0.177×8-150°
Piston Type Steel (Monotherm)
Comb.Chamber Shallow Dish䠄ȭ98䠅
Compression Ratio 16.0
Swirl Ratio 1.4 䡚 7.4
Air Charging System External super charger
A B C D
1.4 0.362 䕿 䕿 䕿 䕿
2.8 0.298 䕿 䕿 䕿 ×
5.6 0.215 䕿 × 䕿 ×






䕿 Open 㽢 Close
Table 1 Engine specifications Table 2 The relationship between
open and close of intake
port and swirl ratio





















Intake chrageCO2concentration - Atmospherics CO2concentration




0.8279  Elements C 86.1
4.208  mass % H 13.8
76.0 O -
61.6 N < 0.1
59.7  Components Saturates 82.9
 Distillation IBP 179.0  Vol. % Olefins 0
 C 5% 209.0 Aromatics 17.1
10% 228.5 Mono- 15.9
50% 289.5 Di- 1.0




 Gross calorific value kJ/kg
 Lower calorific value
 (Calculated)     kJ/kg
 Cetane number
 Sulfer                                 mass ppm
 Dinsity  15 deg.C                      g/cm3
 Kinematic viscosity  30 C  mm2/s
 Flash point                                C




Kinematic 40 䉝 68.82





Flash Point (COC) 䉝
Pour Point 䉝
Sufuric Ash Content mass %
Sulfur mass %
Category
Table 3 Fuel properties Table 4 Lubricating oil properties
Intake Compression Expansion Exhaust
In Ex In Ex In Ex In Ex
Fig. 5 Schematics of Miller cycle
2・3 動力・燃費・排出ガス計測装置
本研究におけるエンジンの動力性能は明電舎製の動力計で計測した．燃料流量は容積式燃料流量計（小野測器製：FP‐
2000／200）で計測した．排出ガス分析（堀場製 MEXA‐9100DEGR）は，CO，CO2は NDIR，NOx は CLD，HC は FID













Cylinder volume at IVC
Clearance volume at TDC
⑵
3・1 吸気弁閉時期（IVC）と有効圧縮比（εeffec）の関係
図6は機関速度 Ne＝1200rpm の条件において IVC を変化させた際の吸排気バルブリフトを示す．本研究における吸
排気バルブの開閉時期は圧縮上死点を始点としたクランク角度で示す．図7は IVC に対する εeffec の変化である．ここ
では IVC を480‐660deg の範囲で変化させた際の εeffec の変化を示している．εeffec は IVC が下死点（IVC＝540deg）の条
件において幾何圧縮比である ε＝16となるが，IVC が下死点よりも遅延した条件になるに従い，εeffec は低下していく．
本研究は，圧縮上死点近傍における筒内ガス温度を低下させ，燃料と空気の混合を促進するための着火遅れ期間を確保




























































Intake valve close timing deg
BDC LateEarly
Ne Pb Tin IVO IVC EVO EVC
rpm kPa (abs.) deg.C deg deg deg deg
1200 301.3 50 364 480 - 660 122 359 1.4
SR
Fig. 8 The effect of IVC on volumetric efficiency at Ne=1200rpm
Table 5 Motoring conditions for IVC change
3・2 吸気弁閉時期（IVC）が体積効率 ηv に及ぼす影響
IVC が体積効率 ηv に及ぼす影響を Ne＝1200rpm のモータリング条件で実験を行った．表5は実験条件を示す．吸気
マニホールドにおける過給圧は301．3kPa（abs.），吸入空気温度は50℃に設定し実験を行った．IVC は480deg から660deg
までの範囲において20deg 刻みに変化させた．また，ここでの実験ではスワール比が SR＝1．4となるスプリットポート
の開閉条件に設定している．図8は IVC に対する ηv の変化を示す．ηv は，IVC が下死点よりも早い時期から下死点に
近づくにつれて増加し，IVC＝550deg で最も高くなり，このときの ηv は102．7％である．IVC が550deg よりも遅い時
期になると，シリンダ内に吸入した空気は，圧縮行程のピストンの押出しによりシリンダから吸気ポートへ逆流し，ηv





空気温度は50℃に設定した．IVC は εeffec＝10．2となる IVC＝625deg の条件とした．また参考として，Ne＝1200rpm の
条件において体積効率 ηv が最も高くなる IVC＝550deg の条件でも実験を行った．
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1200 151.3 50 364 122 359
550
620
Fig. 9 The effect of SR on intake air mass flow
























Crank angle deg ATDC
























Crank angle deg ATDC
SR=1.4 SR=2.8 SR=5.6 SR=7.4
Fig. 10 The effect of SR on in cylinder gas temperature K
(IVC=550deg)






ここでは IVC＝550deg および IVC＝625deg の条件おいて SR の変化がモータリング運転中の筒内平均ガス温度とポ
ンピング平均有効圧力（PMEP）でに及ぼす影響について述べる．図10と図11は IVC＝550deg および IVC＝625deg に
おいて SR を変化させた際の筒内平均ガス温度の変化である．IVC＝550deg の条件における筒内平均ガス温度は，SR
が変化しても大きな違いは見られない．一方，IVC＝625deg の条件における筒内平均ガス温度は SR が大きい条件ほど
高くなっている．これは前節で述べたように，IVC＝625deg の条件において SR が大きい場合，シリンダ内への吸入空
気量が多くなるためである．図12は IVC＝550deg および IVC＝625deg の条件で SR を変化させた際の圧縮上死点にお
ける筒内平均ガス温度である．IVC＝625deg の条件はミラーサイクルを適用し，有効圧縮比を εeffec＝10．2まで低下させ
ているため，IVC＝550deg の条件と比較し圧縮上死点における筒内ガス温度が大きく低下している．SR＝1．4の条件に
おいて比較すると IVC＝550deg と IVC＝625deg における圧縮上死点での筒内平均ガス温度の差は92．2K である．IVC
＝550deg の条件における圧縮上死点の筒内平均ガス温度は SR が大きくなるに従い低下するが，その差は小さく，SR
＝1．4と SR＝7．4における圧縮上位死点の筒内平均ガス温度差は7K である．一方，IVC＝625deg の場合，圧縮上死点
における筒内平均ガス温度は SR が大きくなるに従い上昇する．IVC＝625deg の SR＝1．4の条件における圧縮上死点の
筒内平均ガス温度は846．3K，SR が最も大きい SR＝7．4の条件での圧縮上死点における筒内平均ガス温度は876．2K で
あり，その差は29．9K である．これらの結果は，PCCI において燃料と空気の混合を促進するために長い着火遅れ期間
を得るには，有効圧縮比を下げ，スワール比の低い条件が適していることを示唆している．
図13は IVC＝550deg および IVC＝625deg の条件で SR を変化させた際の PMEP である．PMEP は SR が大きくなる































































1200 0.4 0 䡚 59 151.3 10.2 120䡚200 359 625 160 369 1.4䡚7.4 TDC
Table 7 Experimental conditions of PCCI
4．予混合圧縮着火燃焼（PCCI）の実験結果
ここでは，Ne＝1200rpm，BMEP＝0．4MPa の条件における PCCI において Pinj と SR が排出ガスおよび燃料消費に
及ぼす影響を実験により調べた結果について述べる．過給圧 Pb，EGR 率，吸排気バルブの開閉時期，有効圧縮比 εeffec









筒内平均ガス温度の差が60K，シリンダ内の圧力差が560kPa 生じる．熱発生率は SR が高まるに従い，そのピークが増
大する傾向であり，筒内圧力上昇率のピークもスワール比が増大すると大きくなる．
図15および図16は各 SR の条件において EGR 率を横軸にとり BSNOx，Smoke などの排出ガスや空気過剰率 λ，吸気
O2濃度などを整理したものを示す．SR＝1．4および2．8の条件では，EGR 率を55％よりも高めても Smoke を抑制しつつ
BSNOx を大きく低減することができている．このときの BSNOx は SR＝1．4の条件において0．112g/kwh，SR＝2．8の
条件において0．138g/kWh である．一方，SR＝5．6，7．4と SR が大きくなった条件では，EGR 率を55％以上に高める
と Smoke の増加を招く．これは前述のように，SR が大きくなった条件の場合，着火遅れ期間が短くることから，燃料
噴霧と空気との予混合化が着火までに十分に促進できていないためと考えられる．BSCO および BSHC の未燃成分は，
SR＝1．4，2．8で EGR 率が高まり吸気 O2濃度の低くなる条件において，燃料噴霧が十分に予混合化された低温燃焼と
なることから排出量が増加する．正味燃料消費率（BSFC）はスワール比が高まるに従い増加する．SR＝1．4の条件で






















































































Crank angle deg ATDC
SR=1.4
(EGR rate = 59%)
SR=2.8
(EGR rate = 59%)
SR=5.6
(EGR rate = 55%)
SR=7.4























































































































Fig. 14 The effect of swirl ratio on
heat release rate of PCCI
Fig. 15 The effect of swirl ratio on
exhaust gas emissions of PCCI
Fig. 16 The effect of swirl ratio on
O2intake and excess air ratio of PCCI
図17ａ）～ｉ）は PCCI におて Pinj と SR を変化させた際の BSNOx，Smoke などの排出ガスマップを示す．マップ
上の各点は，実験を行った各運転条件において Smoke＝0．37FSN 以下で BSNOx が最も低い条件を抽出しプロットし




における低温燃焼であることから，BSCO および BSHC の排出が多くなる領域でもある．SR＝1．4の低スワール条件で
Pinj＝140MPa 以下の燃料噴射圧力の低い領域は，燃料噴射期間が長くなり，スワールによる燃料噴霧と空気の混合が十
分でないことから，Smoke の生成を抑制しつつ EGR 率を高めて吸気酸素濃度を低下させた燃焼を行えないため，
BSNOx の排出が多くなっている．また，SR＝5．6以上のスワール比が大きく燃料噴射圧力が Pinj＝140MPa 以下の領域
においても，着火遅れ期間が短く，燃料噴射期間が長くなることから Smoke の生成を抑制しつつ EGR 率を高めて吸
気酸素濃度を低くすることができないため，BSNOx の排出が多くなっている．筒内圧力上昇率の最大値（dp/dθ）max は，
Pinj＝200MPa，SR＝1．4，2．8の領域において約1100kPa/deg であるのに対し，これ以外の Pinj とスワール比の領域では
（dp/dθ）max＝1300kPa/deg 以上の水準である．
図18ａ）～ｃ）は Pinj と SR を変化させたときの，正味熱効率（BTE），PMEP および FMEP の変化を示すマップで
ある．BTE が最も高くなる領域は，SR＝1．4～2．8の低スワールで燃料噴射圧力が Pinj＝160MPa 以下の領域である．BTE
は SR および Pinj が大きくなるに従い低下する傾向にあり，特にスワール比が SR＝5．6よりも大きい領域において BTE
の低下が顕著となる．この BTE の低下の主な要因は，図18ｂ）および図18ｃ）に示すように，SR を高めることによ
る PMEP の増大と Pinj が増大することによる FMEP の増加である．以上の排出ガスおよび BTE の結果から，PCCI に
おいて排出ガスが低く，かつ BTE が高い領域は低スワールで高圧燃料噴射を行う領域となる．本実験結果では，SR＝


















0 2 4 6 8
Swirl Ratio
0.11 0.14 0.24 0.47
0.35 0.29 0.29 0.60
0.54 0.33 0.42 0.74
0.87 0.65 0.72 1.26



















0 2 4 6 8
Swirl Ratio
0.31 0.37 0.33 0.32
0.32 0.26 0.26 0.30
0.34 0.30 0.35 0.34
0.29 0.32 0.37 0.34



















0 2 4 6 8
Swirl Ratio
12.5 12.0 9.3 7.8
9.8 9.8 9.0 7.5
9.0 10.0 8.5 7.5
8.8 9.0 8.0 7.0





















0 2 4 6 8
Swirl Ratio
10.6 10.7 12.0 12.9
12.8 12.6 12.4 13.4
13.8 12.9 13.1 13.9
14.6 13.8 14.1 14.8
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e) O2 intake % 










0 2 4 6 8
Swirl Ratio
1110.8 1174.6 1386.3 1365.8
1464.5 1429.0 1379.9 1333.0
1443.7 1408.1 1379.7 1286.9
1394.3 1357.0 1338.9 1120.8
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Swirl Ratio
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52.1 53.6 54.6 50.8
48.5 52.9 52.4 49.3
45.6 49.5 48.2 45.6
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Swirl Ratio
33.2 33.0 32.4 31.3
33.1 33.5 32.7 31.9
33.8 33.4 33.1 32.1
34.0 33.5 33.1 31.6
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Swirl Ratio
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Fig. 17 The effect of fuel injection pressure Pinj and swirl ratio SR on exhaust gas emissions in PCCI

























1200 0.4 30䡚62 151.3 15.9 200 359 550 160 369 1.4䡚7.4 TDC





(EGR rate = 56%)
SR=2.8
(EGR rate = 56%)
SR=5.6
(EGR rate = 57%)
SR=7.4







































































































































































































Fig. 19 The effect of swirl ratio on
heat release of diesel comb.
Fig. 20 The effect of swirl ratio on
exhaust gas emissions of diesel comb.
Fig. 21 The effect of swirl ratio on O2
intake and excess air ratio of diesel comb.
図19は Pinj＝200MPa の低温ディーゼル燃焼の条件において SR を変化させた際の熱発生率等を示す．SR＝1．4および
2．8の条件において，熱発生率および筒内平均ガス温度の変化はほぼ同等である．一方，スワール比が SR＝5．6および
SR＝7．4に高まっていくに従い，熱発生率における予混合燃焼のピークが大きくなっている．これは前述のように，IVC




図20および図21は各 SR の条件において EGR 率を横軸にとり BSNOx，Smoke などの排出ガスや空気過剰率 λ，吸気
O2濃度などを整理したものを示す．SR＝1．4～5．6の条件では，EGR 率を55％付近（吸気 O2濃度13～14％，空気過剰率
λ＝1．60～1．74の水準）まで高めても Smoke を抑制しつつ BSNOx を低減することができている．一方，SR＝7．4の条
件では，EGR 率を55％付近まで高めると Smoke の増加を招く．これは前述のように，SR が大きくなった条件ではシ
リンダ内へ吸入される新気量が低下することから，空気過剰率が低下したためであると考えられる．軽負荷運転領域に
おける低温ディーゼル燃焼においても，PCCI と同様に過度にスワールを高めた条件は十分な排出ガスの低減を得るこ
とができないことを示している．BSFC は SR が高まるにつれて増加しており，PCCI と同様の傾向である．
図22および図23は低温ディーゼル燃焼の実験結果おける BSNOx と Smoke および BTE のトレードオフを示したもの
である．図中に示す実験結果は，Smoke＝0．38FSN 以下で BSNOx の最も低い条件を抽出しプロットしたものである．
BSNOx はいずれの SR の条件においても低 Smoke レベルであり，且つ BSNOx＝1．0g/kWh を下回る水準である．特
に SR＝1．4～5．6の条件において，BSNOx は BTE の顕著な低下を伴うことなく，BSNOx＝0．658～0．814g/kWh の水



















































































Crank angle deg ATDC
Ne=1200rpm
Pinj=200MPa




























Pumping loss Exhaust loss
Cooling loss Unburned loss
PCCI
( SR = 1.4 )
Diesel comb.



































SR=1.4 (EGR rate = 56.4 %) 
SR=5.6 (EGR rate = 57.1 %) 
SR=2.8 (EGR rate = 56.4 %) 












SR=1.4 (EGR rate = 56.4 %) 
SR=5.6 (EGR rate = 57.1 %) 
SR=2.8 (EGR rate = 56.4 %) 
SR=7.4 (EGR rate = 51.8 %)
Fig. 22 Trade off between BSNOx and Smoke in diesel comb. Fig. 23 Trade off between BSNOx and BTE in diesel comb.
6．PCCI と低温ディーゼル燃焼との比較
ここでは，PCCI と低温ディーゼル燃焼の排出ガスおよび正味熱効率を比較した結果について述べる．比較を行う実
験結果は PCCI と低温ディーゼル燃焼において排出ガスと正味熱効率が良好であった SR と Pinj の条件（PCCI は SR＝
1．4，Pinj＝200MPa，低温ディーゼル燃焼は SR＝2．8，Pinj＝200MPa）である．図24は PCCI および低温ディーゼル燃焼




あることから，図25に示すように PCCI の等容度が ηgl＝99．0％に対し，低温ディーゼル燃焼は ηgl＝87．8％となってお







Fig. 24 Rate of heat release of PCCI (SR=1.4)
and diesel comb. (SR=2.8)
Fig. 25 ηgl and ηi_g of PCCI (SR=1.4)
and diesel comb. (SR=2.8)
Fig. 26 Heat balance of PCCI (SR=1.4)






























































a) BSNOx g/kWh b) Smoke FSN
e) O2 intake %
c) BSCO g/kWh



































Fig. 27 Exhaust emissions of PCCI (SR=1.4) and diesel comb. (SR=2.8)
図26は PCCI および低温ディーゼル燃焼のヒートバランスである．本研究におけるヒートバランスは鶴島らにより提
案された手法（6）により算出した．PCCI の BTE＝33．2％，低温ディーゼル燃焼の BTE＝32．8％であり，PCCI の BTE









図27ａ）～ｆ）は PCCI と低温ディーゼル燃焼との排出ガスの比較である．低温ディーゼル燃焼の BSNOx＝0．814g/
kWh に対し，PCCI の BSNOx＝0．112g/kWh である．PCCI は低温ディーゼル燃焼と同等の Smoke の水準で BSNOx
を大幅に低減することができている．これは，既述のように PCCI は吸気 O2濃度が11％を下回る条件下における予混
合燃焼であり，NOx の生成が活性化する局所的な高温燃焼領域が低温ディーゼル燃焼よりも少なると考えられるため
と考えられる．その一方で PCCI は吸気 O2濃度の低い条件下で燃焼が行われるため，BSCO と BSHC の排出が低温











⑶ PCCI は Smoke の悪化を伴うことなく吸気酸素濃度の低い条件下にて燃焼が行われるため，低温ディーゼル燃焼
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